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Целью работы является рассмотрение порядка проведения статических расчетов при 
проектировании высокоэффективного объемного нерегулируемого гидропривода с одним 
объемным гидродвигателем. Рассмотренные пути определения геометрических рабочих 
параметров гидродвигателя (эффективная рабочая площадь или рабочий объем) позволяют 
провести выбор параметров насосной установки и гидроустройств. Рассмотрены схемные пути 
повышения эффективности гидропривода. Использование принципа сохранения постоянства 
проводимости позволяет уточнять величины потерь давления на используемых 
гидроустройствах при некаталожных режимах работы. Все рассмотренные действия позволяют 
создать нерегулируемый объемный гидропривода, обеспечивающий работу при требуемых 
силовых и кинематических параметрах с высоким КПД. 
Ключевые слова: нерегулируемый объемный гидропривод, гидродвигатель, насосная 
установка, кинематический параметр, силовой параметр, коэффициент полезного действия 
(КПД) 
 
Введение 
В настоящей работе рассматривается вариант создания нерегулируемого объемного 
гидропривода с одним объемными гидродвигателем с проведением статических расчетов, 
позволяющих получить нерегулируемый объемный гидропривод с максимально возмож-
ным КПД.. 
Принятые в практике проектирования методы статического расчета нерегулируемо-
го объемного гидропривода не ставят целью получение высокоэффективной работы гид-
ропривода с одним гидродвигателями. Целью и задачей проведенных аналитических ис-
следований является определение путей и методов статических расчетов нерегулируемого 
гидропривода, обеспечивающих проектирование высокоэффективного в работе нерегули-
руемого объемного гидропривода со строго заданными кинематическими и силовыми па-
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раметрами. Это позволяет определить типоразмеры и номенклатуру гидромашин и подоб-
рать необходимые гидроустройства по каталогам для обеспечения высоких энергетиче-
ских показателей.  
Целенаправленных исследований по рассматриваемому вопросу не проводилось. 
Представленные теоретические и схемные решения позволяют создавать нерегулируемый 
объемный гидропривод с одним объемным гидродвигателем с коэффициентом полезного 
действия в большинстве случаев близким к 0,9.  
Основная часть 
Современный уровень унификации гидроустройств при проектировании необходи-
мого высокоэффективного объёмного гидропривода в конкретных условиях ставит потре-
бителя в условия необходимости рассмотрения двух вариантов: 
- создание объёмного гидропривода из существующей номенклатуры гидроуст-
ройств путем творческих усилий специалистов с наименьшими трудовыми и экономиче-
скими затратами; 
- разработка новых конструктивных решений гидроустройств, отвечающих требова-
ниям конкретных условий применения, включающая разработку, изготовление и отработ-
ку с испытаниями новых гидроустройств. 
Цель проектирования состоит в том, чтобы в разрабатываемом, но пока еще не су-
ществующем приводе, найти и зафиксировать тот минимум расчетов и максимум сущест-
вующих гидроустройств, которые обеспечивают возможность четкого и однозначного ис-
полнения с учетом существующей номенклатуры гидроустройств гидропривода с получе-
нием наибольшего КПД. 
При проведении такого расчета, называемого статическим расчетом, учитывают по-
стоянные во времени нагрузки, скорости и перемещения выходных звеньев гидродвигате-
лей.  
При статическом расчете объёмного гидропривода принимают следующие допуще-
ния: 
- давление при всех случаях нагрузки в каждом режиме работы гидродвигателя не 
должно превышать принятое при разработке; 
- должна быть исключена, по возможности, работа гидропривода с контролируемы-
ми параметрами при включении напорного (предохранительного) гидроклапана всего 
гидропривода, то есть когда имеет место перепуск рабочей жидкости через этот гидрокла-
пан. 
Заданные силовые (сила, момент) и кинематические (линейная скорость или угловая 
скорость вращения) параметры выходного звена гидродвигателя определяют основные 
выходные параметры гидропривода и полезную мощность разрабатываемого гидроприво-
да. Об эффективности нерегулируемого объёмного гидропривода судят по величине об-
щего КПД гидропривода. 
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Рассмотрим вариант создания объемного нерегулируемого гидропривода, состояще-
го из нерегулируемой насосной установки и одноштокового гидроцидиндра двухсторон-
него действия.  
Параметры нерегулируемой насосной установки задаются, как правило, в виде рабо-
чей характеристики QН =f(pН). Рабочие скоростные и силовые параметры гидроцилиндра - 
скорость и силовая нагрузка на выходном звене заданы как при прямом V1 и R1, так и при 
обратном V2 и R2 перемещениях. Прямым ходом называют направление движения штока 
при подаче рабочей жидкости в поршневую полость (шток выдвигается наружу). Обрат-
ный ход - втягивание штока внутрь. Часто сообщается о допустимом номинальном давле-
нии при работе гидроцилиндра. 
На практике расчеты начинаются с определения (выбора и подбора) стандартных 
геометрических размеров эффективных рабочих площадей гидроцилиндра. По предвари-
тельно принятым геометрическим величинам расчетом определяют величины рабочих 
давлений рГД1 и рГД2 и расходов рабочей жидкости QГД1 и QГД2, обеспечивающие выполне-
ние гидроцилиндром заданных скоростных и силовых параметров.  
На диаграмму рис. 1, где в область, ограниченную рабочей характеристикой насос-
ной установки QH = f (pН) и системой координат, нанесены рабочие параметры потока ра-
бочей жид-кости (QГД1 и pГД1, QГД2 и pГД2) гидроцилиндра, получающего рабочую жид-
кость от насосной установки. 
 
Рис.1. Нанесение рабочих параметров гидроцилиндра на рабочую характеристику насосной установки 
 
По диаграмме можно видеть, что полезная мощность гидропривода при совершении 
прямого и обратного хода выходного звена определяется как произведение QГД1pГД1 и 
QГД2pГД2 соответственно, а потребляемая насосом мощность в обоих вариантах равна QК 
p00/ηН , где ηН - общий КПД насоса при давлении p00 в линии нагнетания. Площади части 
диаграммы QH ...pН (за вычетом площадок с белой окантовкой) соответствуют потерям 
энергии на направляющих и регулирующих (дросселя, клапаны) гидроустройствах, т.е. 
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соответствуют потерянным мощностям при дросселировании потока на входе жидкости в 
гидродвигатель и сливе рабочей жидкости через напорный клапан.  
Таким образом, при совершении прямого и обратного рабочих ходов общие КПД 
гидропривода соответственно равны 
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К
НГДГД   . 
На рис. 2 показана гидравлическая схема рассмотренного гидропривода. Рабочая 
жидкость из насосной установки НУ через гидрораспределитель Р, установленный в пози-
цию I, направляется в полость 1 гидроцилиндра ГЦ через гидродроссель Др1. На гидро-
дросселе теряется давление Δрдр= рК1 - р1 при проходе расхода QГД1 = V1SП и преодолении 
нагрузки R1=рГД1SП . Через напорный клапан насосной установки сливается рабочая жид-
кость расходом QК1 = QН1 - QГД1. Из полости 2 вытесняемая рабочая жидкость сливается 
через дроссель Др2 и обратный клапан ОК2 в бак насосной установки. Значительно 
бόльшая часть вытесняемого расхода проходит через обратный клапан. 
 
Рис. 2. Схема рассматриваемого гидропривода 
 
При подаче рабочей жидкости в полость 2 гидроцилиндра гидрораспределитель Р 
установлен в положение II, и рабочая жидкость расходом QГД2=V12SШТ проходит через 
дроссель Др2. Через напорный клапан насосной установки сливается рабочая жидкость 
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расходом QК2 = QН2 - QГД2. Из полости 1 вытесняемая рабочая жидкость сливается через 
дроссель Др1 и бόльшая часть через обратный клапан ОК1 в бак насосной установки. 
Подачи QН1 и QН2 насосной установки (на рис.1 точки расположены на характери-
стике насосной установки) соответствуют давлениям рГД1 и рГД2 , обеспечивающим пре-
одоление заданных нагрузок R1 и R2.  
Энергетический анализ диаграммы нерегулируемого объемного гидропривода, пред-
ставленной на рис.1, показывает, что высокий КПД нерегулируемого гидропривода дости-
гается тогда, когда расход жидкости, поступающий в каждый гидроцилиндр, по величине 
максимально близок к величине подачи насосной установки (насоса). В этом случае дав-
ление в линии нагнетания на входе в гидроцилиндр может соответствовать давлению, раз-
виваемому насосом и необходимому для преодоления заданной нагрузки. 
Выполнить такое пожелание позволяет правильный выбор параметров рабочей ха-
рактеристики QH = f (pН) насосной установки и дальнейшее определение геометрических 
размеров эффективных рабочих площадей гидроцилиндров (и или рабочих объемов гид-
ромоторов).  
Широко принятая методика при определении геометрических параметров гидродви-
гателей (диаметры поршня и штока, рабочий объем гидромотора) назначения рабочего 
давления для гидродвигателей и рабочей характеристики насосной установки подчас не 
позволяет получить относительно высокий КПД гидропривода. 
 Таким образом, возникает задача выбора величины подачи насоса (насосной уста-
новки) и обеспечение работы гидродвигателя, по крайней мере, в большинстве режимов с 
расходом, соответствующем подаче насоса. Это возможно обеспечить соответствующим 
подбором рабочей характеристики насосной установки, рабочих геометрических парамет-
ров гидродвигателей (в принятом варианте, эффективные рабочие площади поршня и 
штока) и схемными решениями, например схемой подключения одноштокового гидроци-
линдра (гидроцилиндра с разными рабочими полостями) - простая и дифференциальная. 
 Одним из наиболее важных параметров гидропривода является максимальная по-
лезная мощность его насоса, определяемая по формуле N = pнагQН, где pнаг - максимальное 
рабочее давление насоса; QН - подача насоса. 
При определении полезной мощности насоса исходными являются данные о макси-
мальных выходных мощностях при совершении прямого и обратного рабочих ходов гид-
роцилиндром, которые определяются по формулам N1=V1R1 и N2=V2 R2 , где N1, V1 и R1; 
N2, V2 и R2 - мощность, скорость перемещения и усилие на штоке гидроцилиндра при со-
вершении прямого и соответственно обратного хода гидроцилиндра. 
Мощность потока рабочей жидкости, поступающего от насоса при совершении гид-
роцилиндром прямого и обратного хода - мощность гидроцилиндра, можно представить 
через расход и развиваемое насосной установкой давление с учетом КПД гидроцилиндра: 
V1 R1=pН1QН1ηГЦ11=NГД1=const и V2R2=pН2QН2ηГД2=NГД2 =const. 
Приняв мощность и КПД гидроцилиндра в каждом рабочем режиме постоянной, по-
строим на поле QН ... pН диаграммы рис. 3 кривые постоянных мощностей NГЦ . Построе-
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ние даёт представление о возможных величинах давлений при требуемых режимах работы 
на входе каждого гидроцилиндра назначения предельно равного для всех режимов для ра-
боты гидроцилиндра расхода - подачи насоса. 
 
Рис.3. Нанесение характеристик постоянной мощности гидроцилиндра NГД (1 и 2) и подбор рабочей 
характеристики насосной установки 
 
Перемещаясь по кривым постоянных мощностей 1 и 2 и выбирая величины расхода 
и давления, определяем геометрические размеры эффективных рабочих площадей в двух 
режимах работы гидроцилиндра стандартных или выпускаемых промышленностью, опре-
деляем параметры QК при pК. По этим параметрам совершаем подбор насосной установки. 
При построении рабочей характеристики выбранной насосной установки на диаграмме 
рис. 3 получаем точки её пересечения с кривыми постоянной мощности (индексы в квад-
ратах 1 и 2), координаты которых указывают параметры потока рабочей жидкости (Q1 при 
рГД1 и Q2 при рГД2), обеспечивающие заданные кинематические и силовые характеристики 
гидроцилиндра. С ориентиром на полученные параметры потоков рабочей жидкости оп-
ределяют эффективные рабочие размеров площадей поршневой и штоковой полостей и 
подбирают готовый гидроцилиндр из каталогов выпускаемых изделий. Иногда может 
быть подкорректирован подбор характеристики QH = f(pН) насосной установки (рис.3, 
пунктир), прохождением её через точку с координатами (Q1, рГД1) полученной наибольшей 
мощности.  
В случае неточного соответствия параметров имеющейся мощности режима гидро-
цилиндра и предлагаемой характеристики насосной установки принимают за рабочий ва-
риант наиболее близкий к предполагаемой характеристике геометрические параметры 
гидроцилиндра по параметру постоянной мощности (точка Q2, рГД2). 
Параметр Q0 рабочей характеристики насоса, если не задан, то следует определить 
по выражению QН=ηобНQ0, приняв объемный КПД насоса равным ηобН = 0,92...0,95.  
Определение основных конструктивных параметров и потребных параметров расхо-
да и давления производят из условия обеспечения требуемых скоростей и силовых пара-
метров гидроцилиндра, не меньших заданным в требованиях к гидроприводу. При прове-
дении предварительных расчетов за величину расхода любого гидроцилиндра можно при-
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нимать величину подачи QH насосной установки (при максимальном давлении нагнета-
ния) постоянной, не зависящей от давления нагнетания. 
Определение минимально допустимого диаметра сечения штока из условия прочно-
сти на растяжения (сжатие) производится по формуле 
 
nkR
d шт
max
min
4
 , где: Rmax - мак-
симальная сжимающая (или растягивающая) нагрузка на штоке; n = 2 запас прочности; k = 
2 коэффициент запаса по нагрузке; [σ] - допустимое напряжение сжатия материала штока, 
можно принять σ ≈ 400 МПа. С учетом конструктивных особенностей (наличие резьбы, 
канавок на штоке и т.п.) принимается конструктивный минимально допустимый диаметр 
штока dштКmin > dminшт.  
При проведении предварительных расчетов геометрических параметров - диаметров 
поршня и штока в связи с их приближением к стандартным величинам по ГОСТ 6540-68 
величину объемного КПД не учитывают.  
Определение предельной величины диаметра поршня при совершении прямого хода 
производится исходя из величин подачи QН1 выбранной насосной установки и максималь-
ной заданной скорости перемещения поршня 
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D НП  , где: QН1 - подача насоса (на-
сосной установки), величина которой определена из характеристик постоянной мощности 
1 и выбранной насосной установки при совершении прямого хода; V1 - заданная скорость 
перемещения штока (поршня) при прямом ходе.  
Полученную величину диаметра поршня округляют до величины D1 (D1 ≤ DП1), [мм], 
соответствующей ГОСТ 6540-68 . 
Величину диаметра штока определяем из условия обеспечения скорости движения 
штока при совершении обратного хода 21
2
2
2
4
D
V
Q
d Ншт 

, где: Q2 - подача насоса (на-
сосной установки), величина которой определена из характеристик постоянной мощности 
2 и выбранной насосной установки при выполнении обратного хода; V2 - скорость пере-
мещения штока (поршня) при обратном ходе. Как правило, должно быть dшт.2 > dштКmin .  
Полученную величину диаметра штока dшт.12 округляют до величины d2 (d2 ≥ dшт.2), 
[мм], определяемой ГОСТ 6540-68 .  
При конструктивном несоответствии определённого диаметра штока и геометриче-
ских размеров поршня подобрать расчетом размеры меньшие величины диаметров порш-
ня и штока.  
Если ранее не задана длина хода штока, то при проведении предварительных расче-
тов можно принять L ≈ 4...6 DП. Такое допущение обосновано тем, что ход не оказывает 
существенного влияние на силовые и кинематические параметры гидроцилиндра.  
По полученным геометрическим параметрам D1 х d2 х L по каталогам подбирается 
или разрабатывается вновь одноштоковый гидроцилиндр двустороннего действия и номи-
нальным рабочим давлением pномК ≥ pном.  
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Уточнение получаемых рабочих параметров выбранного одноштокового гидроци-
линдра двустороннего действия. 
Прямой ход. При совершении прямого хода давление, развиваемое насосом при пре-
одолении нагрузки R1, равно:  

 БслШТ
мехгц
ППНH p
D
dD
D
R
pp
2
1
2
2
2
1
2
1
1
1
4

, где ∑∆pН-
ПП - сумма потерь давления в напорной гидролинии от насосной установки до поршневой 
полости гидроцилиндра, ∑∆pН-ПП ≈ 0,5 МПа; 
мехгц
ГД
D
R
p
 21
1
1
4
  - давление рабочей жидко-
сти, необходимое для преодоления заданной нагрузки, без учета потерь во всех гидроли-
ниях; ∑∆pШП-Б - сумма потерь давления в сливной гидролинии от штоковой полости гид-
роцилиндра до гидробака насосной установки, ∑∆pШП-Б = 0,5 МПа; ηмехгц - механический 
КПД гидроцилиндра, ηмехгц = 0,97...0,99.  
Так как неизвестны размеры и параметры ни напорной и ни сливной гидролиний, то 
потери давления на каждой гидролинии можно принять равными половине всех потерь на 
напорной и сливной гидролиниях. Здесь R11 - заданная нагрузка на штоке при совершении 
прямого хода; D1 и d2 - диаметры поршня и штока выбранного из каталога гидроцилиндра.  
Определение (проверка) величины расхода Q1, необходимого для обеспечения за-
данной скорости V1, развиваемой штоком при прямом ходе при давлении нагнетания с 
учетом полученных при подборе размеров диаметров поршня и штока, проводится по 
формуле 1
1
2
11
1
4
H
обгц
Q
DV
Q 


, где V1 - требуемая скорость штока (поршня) при прямом ходе; 
D1 - диаметр поршня выбранного из каталога гидроцилиндра; ηобгц - объемный КПД гид-
роцилиндра, ηобгц1 = 0,97...0,99 (меньшая величина КПД выбирается при давлении 32МПа, 
наибольшая - при 16 МПа).  
Расхождение величин расходов Q1 и QН1 можно принять допустимым в пределах ± 3 
%. При большем расхождении Q1 < QН1 должен быть рассмотрен вариант слива расхода 
ΔQ1 = QН1 - Q1 в бак насосной установки с помощью гидроустройств, уменьшающих расход 
в поршневую полость дроссельным способом.  
Обратный ход. Расход рабочей жидкости в штоковую полость гидроцилиндра, не-
обходимый для обеспечения требуемой скорости обратного хода штока, определяется по 
формуле 2
2
2
2
12
2
4
)(
Н
обгц
Q
dDV
Q 




, где V2 - скорость штока (поршня) при обратном ходе; 
D1 и d2 - диаметры поршня и штока выбранного из каталога гидроцилиндра; ηобгц - объем-
ный КПД гидроцилиндра, ηобгц = 0,97...0,99.  
Расхождение величин расходов Q2 и QН2 можно принять допустимым в пределах ± 3 
%. При большем расхождении Q2 < QН2 должен быть рассмотрен вариант слива расхода 
ΔQ2 = QН2 - Q2 в бак насосной установки с помощью гидроустройств, уменьшающих расход 
в поршневую полость дроссельным способом.  
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При совершении обратного хода давление, развиваемое насосом при преодолении 
нагрузкиR12, равно:  



 БПП
мехгц
ШПНH p
dD
D
dD
R
pp
2
2
2
1
2
1
2
2
2
1
2
2
)(
4

, где∑∆pН-ШП - 
сумма потерь давления в гидролинии от насосной установки до штоковой полости гидро-
цилиндра, ∑∆pН-ШП ≈ 0,5 МПа; 
мехгц
ГД
dD
R
p
 )(
4
2
2
2
1
2
2

  - давление рабочей жидкости, не-
обходимое для преодоления заданной нагрузки при совершении обратного хода, без учета 
потерь во всех гидролиниях; ∑∆pПП-Б - сумма потерь давления в сливной гидролинии от 
поршневой полости гидроцилиндра до гидробака насосной установки, ∑∆pПП-Б ≈ 0,5 МПа; 
ηмехгц - механический КПД гидроцилиндра, ηмехгц = 0,97...0,99.  
Так как неизвестны размеры и параметры ни напорной и ни сливной гидролиний, то 
потери давления на каждой гидролинии можно принять равными половине всех потерь на 
напорной и сливной гидролиниях. Здесь R12 - заданная нагрузка на штоке при совершении 
обратного хода; D11 и d12 - диаметры поршня и штока выбранного из каталога гидроци-
линдра.  
Таким образом, для работы выбранного по каталогу одноштокового гидроцилиндра 
двустороннего действия необходимо чтобы насос обеспечивал  
- при совершении прямого хода при давлении нагнетания рН1 расход Q1 рабочей 
жидкости, получаемый поршневой полостью гидроцилиндра, желательно возможно близ-
кий подаче насоса Q1 ≤ QН1; 
- при совершении обратного хода при давлении нагнетания рН2 расход Q2, получае-
мый штоковой полостью гидроцилиндра, желательно возможно близкий подаче насоса Q2 
≤ QН2. 
Для проведения уточнения рабочих параметров гидропривода и обеспечения по-
требных расходов гидроцилиндра при необходимых давлениях нагнетания сведены в таб-
лицу 1 и представлены на рис.3. 
 Таблица 1 Расходы и давления для выполнения заданных параметров гидроприводом  
параметры 
гидроцилиндр одноштоковый 
прямой ход (1) обратный ход(2) 
подача насоса QН1 QН2 
расход в рабочую полость Q[л/мин] Q1 Q2 
давление в рабочей полости для преодоления  
заданной нагрузки р [МПа]без учета всех по- 
терь энергии 
рГД1 рГД2 
развиваемое давление в рабочей полости ргд [МПа] рН1 рН2 
расход дросселя ΔQдр[л/мин] ΔQдр1=QН1-Q1 ≥0 ΔQдр2=QН2-Q2 ≥0 
перепад давления на дросселе рдр [МПа] Δрдр1 Δрдр2 
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Величина дросселируемого расхода при перепаде давления Δрдр определяется рас-
ходом, определяющим выполнение требуемых скоростей движения выходного звена, т.е. 
Qдр=QГД. Остающийся расход Qкл=QH - QГД где QH подача насосной установки при давле-
нии рi; QГД - расход, необходимый гидродвигателю для выполнения заданной скорости, 
отводится через напорный клапан К в линию слива. В качестве таких гидроустройств 
можно использовать - дроссель, регулятор расхода и т.п. На рис. 4 показаны схемы уста-
новки этой гидроаппаратуры и получение рабочей характеристики. 
 
Рис. 4. Схемы установки гидроаппаратуры дроссельного управления расходом: а - дроссель, б - регулятор 
расхода, в - рабочая характеристика 
 
Дроссель Др, установленный в схемах а и б рис.4, должен пропускать расход Qдр = 
QГД < QН1, обеспечивающий выполнение требуемой скорости перемещения.  
Открытие клапана К1 на сброс рабочей жидкости происходит при давлении 
рКоткр=рН1+Δрдр, где рН1 - давление в рабочей жидкости, поступающей от насосной уста-
новки; Δрдр - потеря давления на дросселе при проходе расхода QГД, практически старают-
ся получить Δрдр = f(Qдр) ≈ 0,03...0,05 МПа. Приращение перепада давления на клапане 
Δркл будет определяться величиной расхода через клапан ΔQкл1 = QН1 - QГД, где QН1 - пода-
ча насосной установки при давлении нагнетания р1
/
 = р1 + Δрдр. Величина потерь на кла-
пане зависит не только от расхода, но и от жесткости пружины клапана. Практически, по-
требляемый расход гидродвигателем в режиме 1 будет обеспечиваться подачей жидкости 
рабочей жидкости при давления нагнетания равном p/Н1 = рН1 + Δрдр , так как Δр1кл ≈ 0 
ввиду малости расхода и выбранной при проектировании малой жесткости пружины. Та-
ким образом, при работе гидродвигателя в режиме 1 величина потребляемой энергии оп-
ределяется как произведение p/1Q
/
Н1 , а полезная энергия равна p1QГД. Разница между ве-
личинами подач QН1 и Q
/
Н1 при давлениях нагнетания p1 и p
/
1 очень незначительна, то час-
то принимают QН1 ≈ Q
/
Н1. 
 Таким образом, при работе гидропривода общий КПД в режиме 1 равен 
/
111
111
/
11
111
1 )( pQQ
pQ
pQ
pQ
кл
HГД
Н
НГД



 .  
Из приведенных выкладок можно видеть, что установка дополнительного напорного 
клапана К1, отрегулированного на давление открытия p/1, позволяет повысить КПД гид-
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ропривода в рассматриваемом режиме работы, по сравнению с привычно включаемом в 
работу напорным клапаном К. Выкладки показывают 
00
11
/
11
111
pQ
pQ
pQ
pQ
К
HКГД
Н
НГД   . 
При подборе из каталога образца регулирующего гидроустройства или гидроклапана 
может проводится пересчет каталожных рабочих параметров на требуемые рабочие пара-
метры методом постоянной проводимости. Пересчет состоит в следующем. При использо-
вании выбранного гидроустройства с каталожными параметрами (перепад давления ∆рКат 
при пропускании расхода QКат) величина перепада давления ∆рi на применяемом гидро-
устройстве при протекании необходимого расхода Qi при условии сохранения постоянства 
проводимости определяется по выражению 


 i
i
K
K
p
Q
p
Q
. 
Следует не забывать об установке обратного гидроклапана параллельно регулирую-
щему гидроустройству, чтобы беспрепятственно пропускать поток рабочей жидкости в 
обратном направлении.  
Выводы 
При создании высокоэффективного нерегулируемого объемного гидропривода с 
объемным гидродвигателем следует: 
- предварительный выбор насосной установки осуществлять по величине наиболь-
шей необходимой мощности гидродвигателя при совершении прямого и обратного рабо-
чих ходов нерегулируемого гидродвигателя с учетом максимальное рабочее давление (рmax 
= 16...32 МПа) на уровне, принятом в отрасли машиностроения, в которой предполагается 
использование проектируемого гидропривода; 
- при выборе и построении рабочей характеристики насосной установки на диаграм-
ме мощности получаются точки пересечения с кривыми постоянной мощности (индексы в 
квадратах 1 и 2), координаты которых указывают параметры потока рабочей жидкости, 
следует стремиться чтобы принимаемые параметры потока располагались как можно к 
характеристике насосной установки; 
расход жидкости, поступающий в каждый гидроцилиндр, по величине максимально 
близок к величине подачи насосной установки (насоса) 
- уменьшение дросселирующих потерь энергии следует проводить с использований 
регуляторов потока (расхода) и напорных клапанов, устанавливаемых на режиме, когда 
это необходимо; 
- при подборе каталожных гидроустройств следует проводить пересчет потерь дав-
ления при пропускании требуемого расхода при условии сохранения постоянства прово-
димости гидроустройства. 
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The article deals with the static calculations in designing a high-performance fixed fluid 
power drive with a single positive-displacement hydraulic motor. Designing is aimed at using a 
drive that is under development and yet unavailable to find and record the minimum of calcula-
tions and maximum of existing hydraulic units that enable clear and unambiguous performance, 
taking into consideration an available assortment of hydraulic units of hydraulic drives, to have 
the best efficiency. 
The specified power (power, moment) and kinematics (linear velocity or angular velocity 
of rotation) parameters of the output element of hydraulic motor determine the main output pa-
rameters of the hydraulic drive and the useful power of the hydraulic drive under development. 
The value of the overall efficiency of the hydraulic drive enables us to judge the efficiency of 
high-performance fixed fluid power drive. 
The energy analysis of a diagram of the high-performance fixed fluid power drive shows 
that its high efficiency is achieved when the flow rate of fluid flowing into each cylinder and the 
magnitude of the feed pump unit (pump) are as nearly as possible. 
The paper considers the ways of determining the geometric parameters of working hydro-
motors (effective working area or working volume), which allow a selection of the pumping unit 
parameters. It discusses the ways to improve hydraulic drive efficiency. Using the principle of 
holding constant conductivity allows us to specify the values of the pressure losses in the hydrau-
lic units used in noncatalog modes. In case of no exact matching between the parameters of ex-
isting hydraulic power modes and a proposed characteristics of the pump unit, the nearest to the 
expected characteristics is taken as a working version. 
All of the steps allow us to create the high-performance fixed fluid power drive capable of 
operating at the required power and kinematic parameters with high efficiency. 
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